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В настоящей статье приводятся результаты исследования баланси­
ровочной машины, колебательная система которой обладает шестью- 
степенями свободы. Д ве  разновидности разработанных нами баланси­
ровочных машин этого типа внедрены в эксплуатацию на одном из 
предприятий электропромышленности и обеспечивают уравновеш ива­
ние роторов электрических машин при рабочих скоростях вращ е­
ния [1,2].
Распределенные по длине ротора неуравновешенные массы при 
его вращении создают центробежные силы инерции. Известно, что всю 
совокупность неуравновешенных центробежных сил инерции можно 
заменить силой С, проходящей через точку О, и моментом Af д относи­
тельно этой точки (рис. I) . В общем случае вектор момента Мд и век­
тор силы С составляют некоторый угол у .
C = O T S c CD2 , ( 1 )
M d =  OTS0 CD2/ ,  (2)
G
где т = — — масса ротора; 
g
ес — смещ ение центра тяж ести  ротора с оси вращ ения (экс­
центриситет ротора); 
ед — условный эксцентриситет ротора при динамической н е ­
уравновеш енности.
Н еуравновеш енная  центробеж ная сила С и динамический м о­
мент M d могут быть разлож ены  на горизонтальны е и вертикальные 
составляю щ ие (рис. 16).
Cy =  С -sin со t,
C2 =  C-cos со/,
M dy = Md COS (CD/ +  y ) ,
M d2 = M a sin ( cd/  +  y)-
(3)
(4)
Под действием вертикальной составляющей силы Cz подвижная 
система совершает колебания вдоль оси z , а вертикальная составляю ­
щ ая момента Mkz вызывает крутильные колебания вокруг оси z. Гори­
зонтальная составляю щ ая силы Cy вызывает поперечные колебания 
системы вдоль оси у и крутильные колебания вокруг оси *. П од дейст-
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Рис. 1. Схема колебательной системы балансировочной машины.
вием горизонтальной составляющей момента Млу система совершает 
крутильные колебания вокруг оси у.
Раскручивание ротора до рабочей скорости на рассматриваемой 
балансировочной машине осуществляется в технологическом статоре, 
укрепленном на платформе, которая подвешена на пружинах. Располо­
жение масс подвижной системы выбрано таким, что ее центр тяжести 
O m и  центр жесткости Oi упругих элементов располагаются на одной 
вертикали, являю щ ейся одновременно перпендикуляром к оси вращ ения 
ротора. М асса и моменты инерции фундамента выполнены в 10— 12 раз 
большими массы и моментов инерции подвижной системы.
При вращении ротора на систему будут действовать силы, обус­
ловленные неуравновешенностью, силы инерции, силы упругости пру­
жин и силы сопротивлений. В общем случае под действием указанных 
сил подвижная система, имея шесть степеней свободы, совершает малые 
колебания вдоль осей х, у, z и крутильные колебания вокруг этих осей. 
При исследовании колебаний этой системы делается допущение, что з а ­
зоры в подшипниках ротора отсутствуют и подвижная система (ротор— 
статор — платф орм а) совершает колебания как  твердое тело.
Н аиболее удобным и простым методом решения задач  динамики 
несвободной системы является  метод Л агранж евы х  уравнений, при 
этом движение системы исследуется в обобщенной системе координат, 
то есть в независимых между собой параметрах, изменение которых 
определяет движение системы [3]. Число этих параметров равно числу 
степеней свободы, поэтому по Л а гр ан ж у  число дифференциальных 
уравнений можно получить равным числу степеней свободы. Решение 
этих уравнений дает  координаты, определяющие положение системы 
в каж ды й момент времени.
Д л я  вы вода диф ф еренциальны х уравнений колебаний системы 
под действием неуравновеш енности ротора за обобщ енны е коорди­
наты примем координаты х, у , z поступательного перемещ ения ц е н т ­
ра тяж ести и углы  поворота системы ср, ф, С вокруг осей х,  у, z, 
проходящ их через центр тяж ести  Ом. Д л я  составления д и ф ф ерен ­
ц и ал ьн ы х  уравнений колебания подвижной системы балансировочного 
устройства применим уравнение Л агран ж а  второго ряда:
d _ (d T \  дТ  , дП ^дФ
d t  KdglJ dqt ' dqt ' dqt Qi' (5)
где T  — кинетическая энергия  системы;
П  — потенциальная энергия системы;
Ф — диссипативная функция (обусловленная вязким соп роти вле­
нием, зависит от скорости qt)\ 
qt — обобщ енная  координата;
Qi — обобщ енная возм ущ аю щ ая  сила, соответствую щ ая об об щ ен ­
ной координате.
К инетическая  энергия  T , потенциальная энергия П  и диссипатив­
ная ф ункц ия  Ф колебательной системы в обобщ енны х координатах 
имеют следую щ и е вы раж ени я:
- A I j c 2 +  -  M y2 +  — M z2 +- — I xср2 -+ — / ф 2 +  X  
2 2 2 2 2 2
/ 7 = 1  K f z  +  1  ( B yIf)2 +  1 « ,  ( B xS f  + 1  b  (у -  Ao?)2 +
1 Z Z Z
F  I  Kx (X -  А0Ф)2 +Ky (Bf)2 +  I  (7)
2. Заказ 4890 .. - - - -.атл-лг-пд-п*  ■.)
V > • W у ч . •: е х к  % *  <? С Г я Щ
\ б и б £  іо теж а T i I R  I
17
(9
где Ж  — масса всей подвижной системы (ротор—статор—платформа);
Ix, I y, Iz — моменты инерции подвижной системы относительно
осей x ,  у, z;
кх, ку, K1 — суммарная жесткость упругих элементов в направлении 
осей x, у, г;
By, Bx — расстояния от центра тяжести до осей упругих элементов
в направлении соответственно осей у, х;
H0 — расстояние м еж ду  центром тяж ести  Om и опорной п ов ер х ­
ностью платформы.
О бобщ енны е силы по каждой координате имеют следую щ ие в ы ­
ражения:
Qz = C2 =  C-COswt,)
Q y =  Cy =  С  sin с ot,
Q x  =  C x  =  O,
Qz =  M i z = M asin (vt  +  7),
Q9 =  С у [ h — A0) =  — A0) sin oit,
Qtj1 =  M a у = M a  cos (и -J- 7),
где А — расстояние от оси вращ ения до центра жесткости амортиза­
торов.
П осле подстановки в уравнение (5) значений Т, П, Ф, Q1 для 
каж дой  координаты и простейших преобразований получим сл ед у ю ­
щую систему диф ф еренциальны х уравнений:
M z  +  vzz  +  KzZ = С  cos uit,(IOa) 
+  VsC +  (KyB 1 +  KxBD С =  Ma sin +  ■(), ( 106)
M x  +  vxx +  кх(x  — А0ф) =  0, (Юв)
/уф  +  ѵфФ +  (KzB 2x +  Kxhl)']f — Kxh0x  = M a c o s  +  (Юг)
Kly +  ѵуУ + ку ( у — Л0?) =  Usinorf, (Юд)
L cP +  H? +  (KzBy +  Kyh10) ? — Kyh0y =  C ( A - A 0) sin «C  (IOe)
B результате  реш ения системы диф ф еренциальны х уравнений 
получены  следую щ ие вы раж ения для амплитуд и сдвига ф азы  ко л е­
баний подвижной системы по каждой координате.
А мплитуда и сдвиг фазы  колебания по оси z
z ° = m ' Sc'°z' ( 1
C T a r c t g - +  . (12)
Х| — ш2
А мплитуда и сдвиг ф азы  крутильны х колебаний вокруг оси z
cC T iD  (13)M  р2 
Sc =  arctg ^ £(°
Ф =  -LVb  - f  i -  vyy2 +  i .  Vb  +  k  v./ f 2 +  I  Ѵфф2 - f  L  VcC2, (8)
X2 — « 2
• ' t
Амплитуды и сдвиг фазы колебаний (х 0, 8 /  по оси х  и крути ль­
ных колебаний (ф0, Ц) вокруг оси у.
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Амплитуды и сдвиг фазы колебаний (у0, Sy) по оси у и к р у т и л ь ­
ных колебаний (ср0, Slf,) вокруг оси х .
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? 2 I r2 / ,  2М 2М
— коэффициенты затухания для соответствую щ их координат;
Х<“ 1/Ъ х- - / +  xW I i
■ ♦ - і Л
«2ZDX + A 2 X«
х= - і /
р / ~  к £ \  +  + A g
B I +  кх -В*
— частоты собственных колебаний подвижной системы вдоль осей х, у , 
и вокруг этих осей соответственно.
Суммарное вертикальное перем ещ ение точки с координатами Bv  
A0, подвижной системы (рис. 1, б) будет  равно
Z — z o +  +  By *фо»
где Z0 — независимое вертикальное перем ещ ение данной точки;
Bx'tyo — вертикальное перемещ ение точки, вызванное поворотом п о д ­
вижной системы на угол ф0 вокруг оси у;
By -ср0 — вертикальное перемещ ение точки, вызванное поворотом п о д ­
вижной системы на угол ср0 вокруг оси z .
Суммарное перем ещ ение точки на линии пересечения верти каль­
ной плоскости, проходящ ей через ось вращ ения ротора и центр т я ­
ж ести системы, с опорной поверхностью платформы (By = 0) будет  
равно
Z
На этой линии долж на быть некоторая точка, вертикальные п е ­
ремещ ения которой Z 0 и B 2-фо под действием силы и момента н еурав­
новешенности т2г2 в плоскости II будут равны, но противоположны
по знаку [4], то есть Z0 =  — B2-ty0, откуда B2 =
Фо
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Рис. 2 .Зависимость расстояния до центра колебаний от угловой скорости 
вращения балансируемого ротора.
ю
Подставив в это выраж ение значения Z0 и <|»0 из формул (11) и (16) 
получим: B2 =  -  (27) 
L h
Величина B 2 определяет  полож ение точки, колебание которой 
не зависит от неуравновешенности в плоскости II. Аналогично нахо­
дится расстояние B u которое определяет положение другой точки, 
колебания которой не зависят от неуравновешенности в плоскости I,
Bl =  pJ j .  (28)
Z15,.(,
На рис. 2, 3 приведены зависимости B2 = F ( / )  и фазовые х а р а к ­
теристики колебаний системы.
Рис. 3. Сдвиг фазы колебаний в зависимости от угловой скорости
вращения ротора.
И з графика рис. 2 видно, что, при прочих равных условиях, с из 
менением частоты вращения изменяется величина B2. В зарезонансной
области с увеличением /  =  — значение B2 асимптотически прибли-
2тг 2
ж ается  к величине, определяемой из соотношения B2 = у - .  В то вре-
- 2 Г г
м я к а к  при частоте вращения в области м еж д у  значениями Xr и 
расстояние B2 в значительной степени зависит как от величины отно- 
hш ения — , так и от коэффициента затухания.
Py
Из графиков рис. 3 следует, что сдвиг фазы независимых верти ­
кальных колебаний (кривая I) при частоте вращ ения выше Xr прибли­
ж ается  к 180°, в то время как сдвиг фазы колебаний вокруг оси у 
(кривы е 2, 3, 4) приближается к 180° только при частоте вращ ения 
ротора выш е значения Xj. При частоте вращ ения ротора / <  р аз ­
ность фаз 8 =  Sr — 8ф мож ет быть весьма значительной и, таким об р а­
зом, в процессе балансировки при различных соотношениях статиче­
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ской и динамической составляющих неуравновешенности будут иметь 
место большие ошибки в определении угловой координаты дисбаланса. 
Только при / > 4 %  разность фаз S =  Sz - S 4, будет находиться в пре­
делах 3°. На графиках также видно, что если ш в 3 раза превышает 
наибольшую из частот свободных колебаний (X4, или \х) подвижной
системы, то изменение отношения — от 0 до 1,0 практически не влия-
Py
ет на величину сдвига фазы S4, поворотных колебаний.
Исследования, проведенные при различных соотношениях значе­
ний Xjr, X2 и X4,, показали тот же результат.
* I 1 ' Выводы
1. Подвижная система без жестких связей с окружаю щ ей средой 
позволяет выбрать на платформе две точки (для установки датчиков), 
колебания каждой из которых определяются неуравновешенностью 
только в одной плоскости балансировки и не зависят от неуравнове­
шенности в другой плоскости. При этом отпадает необходимость 
в устройстве, включаемом в измерительную цепь для устранения влия­
ния неуравновешенности в одной плоскости при балансировке в другой.
2. Работа балансировочной машины при скоростях вращения со р о ­
тора на участках меж ду Xjtr- X z, X^r — X^  или Xc^ - X z не рекомендуется, 
так как в этом случае возможны большие ошибки при определении 
угловой координаты неуравновешенности.
3. При проектировании механической системы балансировочной 
машины следует стремиться выполнить примерно равными меж ду со­
бой значения Xx, Xz и X4,.
4. Любая из частот свободных колебаний подвижной системы 
должна быть в 4 —5 раз ниже предполагаемой частоты вынужденных 
колебаний, вызываемых неуравновешенностью ротора.
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